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Wb  (варіант 3 обмежень) визначено 3 оптимально-раціональних рішення (іс-
пити 5, 8, 11). Більш жорсткі умови на Wa , Wb  (варіант 4 обмежень) приво-
дять до множин ОРР розміром 1 (іспит 11). 
У разі потреби обмежити ширину Wb  зубчастої передачі (варіант 5 об-
межень) розмір множини ОРР дорівнює двом (іспити 5 та 8). 
У разі, коли розмір множини D  допустимих значень склав 1 (іспит k=11, 
варіант обмежень 4), то вважаємо, що іспит 11 є оптимально-раціональним 
варіантом параметрів зубчастої передачі, яка задовольняє усім прийнятим 
критеріальним обмеженням. 
У разі, коли розмір множини D допустимих значень більше 1 ( 1µ > ), то 
кожен з цих варіантів може вважатися оптимально-раціональним, бо кожен µ 
варіант задовольняє прийнятим  обмеженням на  показники якості.  
Відзначимо, що у запропонованому методі аналіз множин ФG  дозволяє 
знайти несуттєві критерії або значення яких мало міняються і які у подаль-
шому можуть бути виключені із розрахунків. У розглянутому прикладі на 3 
етапі було виключено критерій 
7Ф , бо його значення  мало мінялося і за усіма 
точками іспитів є задовільними. 
До найбільш важливих результатів аналізу таблиць іспитів варто віднес-
ти визначення ресурсних можливостей моделей за усіма локальними критері-
ями якості. 
Аналіз множини G показав, що оптимального значення (кращого варіан-
та за усіма критеріями) у просторі G не має. У подальшому можна збільшити 
розмірність простору G шляхом проведення додаткових іспитів, але це не га-
рантує знаходження найкращого варіанту. До речі не відомо чи є  взагалі  та-
кий найкращий варіант. Практика проектування технічних об’єктів ствер-
джує, що таких варіантів не існує.  
Запропонована методологія (рисунок 1) управління якістю проектування 
за рахунок зміни обмежень на критерії якості ТО є логічною до прийнятої у 
практиці методики проектування.  
Розглянута методика дозволяє проектувальникам і замовникам вводити в 
розгляд стільки локальних критеріїв, скільки необхідно. Такий підхід варто 
вважати найбільш правильним і перспективним при розгляді складних багато 
параметричних і багатокритеріальних задач комплексного проектування ма-
шин і конструкцій, зокрема зубчастих редукторів. 
До речі побудова інформаційної множини G може здійснюватися різни-
ми шляхами (різними розрахунковими програмами, експериментальними або 
статистичними даними тощо) і шляхи побудови множини G не впливають на 
запропоновану методологію оптимально-раціонального проектування ТО. 
Звичайно на якість проектування впливає як кількість точок простору G та і їх 
інформативність, що залежить від методів сканування простору G, проте ці 
питання у даній роботі не розглядаються.  
 
Висновки: 
1. Розроблена методологія оптимально-раціонального проектування тех-
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нічного об’єкту, зокрема, зубчастих редукторів автомобіля, що може викорис-
товуватись як механізм керування якістю проектування ТО. 
2. Для рішення задачі оптимального проектування зубчастих редукторів  
трансмісій автомобіля запропоновано використовувати прямий метод  допус-
тимих множин, який дозволяє при виборі оптимально-раціональних рішень не 
обмежувати кількість критеріїв якості і враховувати кожний з них, а також 
керувати процесом вибору оптимально-раціонального рішення. 
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МОДИФИКАЦИЯ ГЕОМЕТРИИ ЗУБЧАТЫХ МУФТ 
 
Для повышения износостойкости зубчатых муфт продольная линия зубьев втулки выполняется по 
профилю "естественной модификации", которую зуб приобретает в процессе износа. Равнопрочность 
зубьев обоймы и втулки достигается двумя способами: (1) использованием специальных зуборезных 
инструментов с тангенциальной коррекцией исходного контура, (2) высотной коррекцией при нареза-
нии зубьев стандартными долбяками и червячными фрезами. Совершенствование геометрии зубчатых 
муфт обеспечивает повышение их нагрузочной способности на 25…30%. Все предложенные методы 
обработки и алгоритмы расчета подтверждены производственной практикой ОАО "ЭЗТМ". 
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Для підвищення зносостійкості зубчастих муфт подовжня лінія зубів втулки виконується по профілю "при-
родною модифікації", який зуб набуває в процесі зносу. Рiвномiцнiсть зубів обойми та втулки досягається 
двома засобами: (1) використанням зуборізних інструментів з тангенціальною корекцією вихідного контуру 
(2) висотною корекцією при нарізанні зубів стандартними долбяком і черв'ячними фрезами. Удосконалення 
геометрії зубчастих муфт забезпечує підвищення їх здатності навантаження на 25…30%. Усі запропоновані 
методи обробки та алгоритми розрахунку підтверджені виробничою практикою ВАТ "ЕЗТМ". 
 
The wear resistance of gear couplings is improved with performing a longitudinal line of the hub teeth on 
the profile of "natural modification", which tooth takes in the wear process. The equal strength of cage and 
hub teeth at their bases is achieved by two methods: (i) the use of special gear-cutting tool with tangential 
modification of the basic rack and (ii) the processing by standard cutters and hobs due addendum modifica-
tion. Upgrading of the gear couplings geometry enhances its load carrying capacity by 25…30%. All of the 
proposed processing methods and calculating algorithms are verified by EZTM manufacturing practice. 
 
Актуальность задачи. Зубчатые муфты используются для соединения 
валов и компенсации смещения их осей. Они содержат две втулки с наруж-
ными зубьями и обойму, состоящую обычно из двух частей с внутренними 
зубьями. При заданных габаритах зубчатые муфты способны передавать 
большие крутящие моменты по сравнению с муфтами других типов. Сочетая 
высокую нагрузочную способность с малой инерционностью, они широко 
применяются в высокоскоростных приводах для соединения валов, работаю-
щих с перекосами, как правило, до 1,5° [1, 2].  
При значительном смещении осей соединяемых валов, для передачи враще-
ния между ними, например, от шестеренной к рабочей клети прокатного стана 
применяются зубчатые шпиндели – зубчатые муфты с промежуточным валом [3].  
ОАО "ЭЗТМ" – Электростальский завод тяжелого машиностроения – являет-
ся одним из основных российских производителей зубчатых муфт и шпинделей.  
Нормализованный ряд зубчатых муфт включает в себя 19 типоразмеров. 
Зубчатые муфты с 1 по 8 номер, предназначенные для передачи крутящего мо-
мента от 1 до 63 кН·м, изготавливаются в качестве товарной продукции на спе-
циализированном участке. Технические условия на их изготовление регламен-
тируются ГОСТ Р50895-96, которому предшествовали ГОСТ 5006-83 и ГОСТ 
5006-55. ЭЗТМ принимал активное участие в разработке этих стандартов. 
Крупные зубчатые муфты типоразмеров 9-19 с нагрузочной способностью 
до 1250кН·м, также как и зубчатые шпиндели, изготавливаются в редукторном 
цехе по индивидуальным заказам. Они используются, в основном, в приводах 
прокатных станов и других машин, входящих в номенклатуру предприятия.  
Надежность соединительных устройств существенно влияет на надеж-
ность машины в целом. В связи с этим конструкторско-исследовательский от-
дел ЭЗТМ уделяет постоянное внимание совершенствованию их конструкции 
[3, 4]. Целый ряд технических решений был защищен авторскими свидетельст-
вами и патентами РФ [5]. Проектные и экспериментальные работы проводи-
лись в содружестве с Институтом Машиноведения РАН и другими института-
ми. Фундаментальный вклад в развитие методов исследования и расчета зубча-
тых соединений внесен работами Э.Л.Айрапетова и его сотрудников [1, 2]. 
Закладываемые геометрические параметры, материалы и методы упроч-
нения зубьев при заданных внешних условиях нагружения – крутящем мо-
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менте, частоте вращения и углах перекоса должны обеспечивать безотказ-
ность работы по критериям поломки зубьев и контактного разрушения рабо-
чих поверхностей в течение заданного срока службы.  
Работы по повышению нагрузочной способности и ресурса зубчатых 
муфт постоянно продолжаются.  
 
Традиционные параметры зубчатой муфты. Зубчатая муфта может 
рассматриваться как прямозубая эвольвентная передача с внутренним зацеп-
лением и передаточным числом u=1. Числа зубьев z, модуль m и делительный 
диаметр d=mz равны для обоих элементов.  
Основные геометрические параметры муфты в сечении средней плоско-
стью показаны на рисунке 1. 
Наружные зубья втулки 
нарезаются инструментом 
(червячной фрезой) со стан-
дартным исходным контуром:  
– угол профиля исход-
ного контура α=20°; 
– высота головки зуба 
втулки ha1=m; 
– глубина ножки зуба 
втулки hf1=1,25m. 
Центрирование втулки в 
обойме производится по вер-
шинам зубьев. При этом номи-
нальные значения диаметров 
вершин зубьев втулки и впадин 
обоймы равны между собой: 
 
da1=df2=m(z+2).       (1) 
 
Зубья обоймы выполняются с укороченной высотой головки ha2=0,8m. 
Тем самым, с одной стороны, предотвращается опасность интерференции 
зубьев обоймы в станочном зацеплении с зуборезным долбяком. С другой 
стороны, увеличенный радиальный зазор Cr≈0,45m необходим для компенса-
ции несоосности деталей соединения при сборке.  
Номинальные значения делительной толщины зубьев втулки и обоймы 
традиционно принимались равными между собой: 
 
S1=S2=πm/2.                                                    (2) 
 
Для компенсации несоосности соединяемых валов и погрешностей шага 
необходимо предусмотреть боковой зазор между зубьями, который измеряет-
ся по общей нормали к эвольвентным профилям. По нормам ЭЗТМ в муфтах 
с бочкообразными зубьями он задается равным Cn=0,12m и обеспечивается 
обязательным утонением зубьев обоймы на величину δn2=0,08m и зубьев 
втулки на величину δn1=0,04m.  
 
Рисунок 1 – Традиционные параметры зубчатого венца 
 61 
Продольная модификация зубьев. Для предотвращения выхода пятна 
контакта на кромку зуба наружные зубья втулок должны быть выполнены с 
продольной модификацией или "бочкообразными".  
Традиционная форма продольной 
модификации зубьев показана на рисунке 
2. Наружная поверхность зубьев втулки 
выполняется по сфере радиуса Ra=da1/2.  
Боковой профиль наружных зубь-
ев втулок в сечении, касательном к де-
лительному цилиндру, выполняется по 
кривой постоянной кривизны, близкой 
к дуге окружности с радиусом R. 
Такая модификация обеспечива-
ется тем, что зубьев нарезаются с пе-
ременным по длине зуба смещением 
исходного контура за счет продольной 
подачи зуборезной фрезы по кривой 
радиуса Rc. При этом указанные ра-
диусы связаны зависимостью: 
 
R=Rc/tgα.                      (3) 
 
При работе зубчатого соединения 
с углом перекоса осей, равным Iа, 
центр пятна контакта за один оборот 
перемещается по длине зуба с одной 
его стороны на другую и обратно, 
удаляясь от середины на величину 
 
xa=Rsinωa.                    (4) 
 
Известно [1, 3], что смещение пятна контакта к торцу зубчатого венца 
приводит к существенному увеличению изгибных напряжений в основании 
зубьев, поэтому уменьшение xa за счет уменьшения радиуса R благоприятно 
сказывается на работе соединения. С другой стороны, уменьшение этого радиу-
са приводит к увеличению контактных напряжений между зубьями. Поэтому оп-
тимизация радиуса R представляет собой сложную, многокритериальную задачу.  
Теоретический анализ и экспериментальное исследование распределения 
нагрузки по зубьям соединения и по длине каждого зуба показали, что мак-
симальная по длине зуба нагрузка возникает на расстоянии xa от середины зу-
ба, а минимальная – в середине зуба. Поэтому в процессе износа зубьев зуб-
чатых соединений боковая их поверхность изменяет исходную форму и при-
обретает профиль, названный "профилем естественной модификации". 
Этот профиль представляет собой выпуклую симметричную кривую пере-
менной кривизны. В середине зуба радиус ее кривизны минимален и в нормаль-
ном сечении должен быть равен радиусу кривизны торцового профиля эвольвен-
ты в полюсе зацепления R0=mzsinα. 
 
Рисунок 2 – Традиционная форма 
бочкообразного зуба 
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По мере приближения к торцам радиус кривизны должен увеличиваться 
и достигать максимума на расстоянии xa от середины зуба. Были предложены 
несколько вариантов уравнений кривых, удовлетворяющих этому условию.  
В частности в работе [4] оптимальный профиль был описан уравнением: 
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которое обеспечивает нулевую кривизну 
продольной линии в точках приложения 
максимальной нагрузки при заданном угле 
перекоса ωa. 
На практике было реализовано реше-
ние, аппроксимирующее эту зависимость, 
при котором линия смещения исходного 
контура (траектория подачи инструмента) 
очерчивается тремя дугами окружностей 
(рисунок 3). Центральный участок этой 
линии описывается дугой радиуса 
 
R1=R0sinα=0,5m zsin
2α.             (6) 
 
Ширина указанного участка составляет: 
 
a=2R0sinωa=2R1sinω.               (7) 
 
За его пределами линия смещения ис-
ходного контура плавно переходит в дуги 
радиуса R2=10R1. 
Более подробно вопросы продольной мо-
дификации зубьев рассмотрены в работе [4]. 
 
Тангенциальная модификация зубьев. Основным критерием, опреде-
ляющим нагрузочную способность зубчатой муфты, является изгибная проч-
ность зубьев, которая в свою очередь определяется величиной изгибных на-
пряжений в опасном сечении у основания зуба.  
Обратим внимание на то, что при традиционном исполнении зубчатой муф-
ты (см. рисунок 1) толщина зуба втулки Sf1 в этом сечении существенно меньше 
толщины зуба обоймы Sf2. Соответственно изгибная прочность зубьев втулки 
меньше чем зубьев обоймы.  
Максимальное изгибное напряжение σFmax в основании зуба втулки рас-
считывается по эмпирической формуле [3]: 
 
σFmax=6kckbP Sl1
2
,                                                (8) 
 
где Р – окружное усилие; kc и kb – коэффициенты, учитывающие концентра-
цию напряжений и место приложения нагрузки.  
Отсюда следует, что при прочих равных условиях нагрузочная способ-
 
Рисунок 3 – Форма 
естественной модификации 
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ность муфты, т.е. величина 
допускаемого крутящего мо-
мента, передаваемого муф-
той, пропорциональна Sl1
2
. 
Поэтому за счет выравнива-
ния прочности зубьев втулки 
и обоймы нагрузочная спо-
собность муфты может быть 
существенно повышена. 
В 90 годы на ЭЗТМ был 
проведен комплекс теорети-
ческих и экспериментальных 
работ по созданию муфт с 
равнопрочными зубьями. 
Эффект равнопрочности был 
достигнут путем тангенци-
альной коррекции параметров 
исходного контура.  
При сохранении всех 
диаметральных размеров зубчатых венцов делительная толщина зубьев втулки S1 
была увеличена на величину ∆S, а делительная толщина зубьев обоймы S2 была 
уменьшена на ту же величину.  
Конкретное значение ∆S рассчитывалось для каждой муфты из условия 
Sf1=Sf2 и в зависимости от числа зубьев составило ∆S=(0,22…0,25)m. 
Это решение было запатентовано [А.с. №1598563], легло в основу рос-
сийского стандарта ГОСТ Р 50895-96, и позволило повысить нагрузочную 
способность муфт по сравнению с муфтами, выпускавшимися ранее по 
ГОСТ 5006-83, примерно в полтора раза.  
При освоении в производстве тангенциальная коррекция потребовала 
разработки и изготовления специального режущего инструмента: червячных 
фрез с утоненными зубьями для нарезания наружных зубьев втулки и протя-
жек с утолщенными зубьями для внутренних зубьев обоймы.  
Для серийно выпускаемых первых 8-и типоразмеров муфт с небольшими 
модулями (m=2,5…4), такое решение было экономически приемлемым, по-
скольку затраты на плановую замену инструмента быстро окупились. 
 
Высотная коррекция зубчатого венца. Крупногабаритные муфты с 
модулями m=6…14 изготавливаются индивидуально. В этом случае зубья 
втулки должны нарезаться зуборезными фрезами со стандартными парамет-
рами: делительной толщиной зуба S0=0,5πm и высотой головки зуба 
ha0≥1,25m. 
При этом желательное утолщение зубьев втулки может быть достигнуто 
высотной коррекцией, т.е смещением инструмента от оси обрабатываемой 
втулки на расстояние xm от ее оси. 
 
Рисунок 4 – Тангенциальная модификация зубьев 
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Основные пропорции зубьев в среднем сечении корригированной муфты 
показаны на рисунке 5. 
Высота зуба обоймы 
сохранена такой же, как 
ранее: h2=ha2+ha1=1,8m. 
Радиальный зазор у 
впадин зуба втулки 
уменьшен до значения 
Cr=0,3m, что вполне дос-
таточно при условии од-
новременной продольной 
модификации зубьев и по-
зволяет уменьшить высоту 
головки зуба до значения 
ha1=0,85m и полную высо-
ту зуба до h1=ha1+ha0=2,1m.  
Расчетные толщины 
зубьев на делительной ок-
ружности с диаметром 
d=mz определяются как 
 
S1=m(0,5π+2x·tgα);   S2=πm–S1–Ct,                                 (9) 
 
где Ct=Cn/cosα – минимальный боковой зазор. 
Измерительные хорды зубьев Sy1 и Sy2 задаются на окружности диаметра 
dy=m(z+2x) и рассчитываются обычными для эвольвентного зацепления мето-
дами, так же как и толщины Sl1 и Sf2 оснований зубьев в опасных сечениях: 
для втулки – на окружности диаметра dl1=da2, для обоймы – на окружности 
диаметра df2.  
Внутренние зубья обоймы нарезаются стандартными зуборезными долбя-
ками. Для повышения точности и производительности обработки долбяк шлифу-
ется по наружному конусу таким образом, чтобы в конечном положении он од-
новременно обрабатывал дно впадины внутреннего зуба и обе ее боковые стороны.  
При этом параметры долбяка: число зубьев z0, коэффициент смещения 
x0, основной диаметр db0 и наружный диаметр da0 должны быть связаны с па-
раметрами нарезаемой обоймы уравнением:  
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Отсюда при заданном значении х определяется диаметр da0, а при вы-
бранном da0 величина х.  
При выборе коэффициента х необходимо учитывать также следующие 
технологические ограничения. 
Рисунок 5 – Высотная коррекция зубчатого венца 
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(i) При перешлифовке наружного диаметра высота зуба долбяка должна 
оставаться не менее 2m. 
(ii) Для обойм с разными числами зубьев одного модуля должен использо-
ваться долбяк с одним и тем же диаметром da0.  
(iii) Радиус галтели между окружностью впадин и боковым профилем зуба 
обоймы должен быть не более 0,1m.  
С учетом этих ограничений для муфт с числами зубьев в диапазоне 
z=(46…68) расчетный коэффициент смещения определяется в пределах 
x=(0,44…0,7). При таких смещениях толщина Sl1 опасного сечения зуба втул-
ки увеличивается с (1,9…2)m до (2,1…2,14)m. 
В ходе пересмотре типоразмерного ряда в необходимых случаях был 
также увеличен модуль зубьев. Например, в наиболее крупной по нормали 
ЭЗТМ муфте №19 параметры m=12, z=80 были изменены на m=14, z=68, что 
повысило ее нагрузочную способность с 1000 до 1250кН·м. 
 
Выводы:  
1. Износостойкость зубчатых муфт повышена путем продольной моди-
фикации зубьев втулок, в том числе, близкой к той "естественной модифика-
ции", которую зубья приобретают в процессе износа. 
2. Для обеспечения равнопрочности втулки и обоймы необходимо урав-
нять толщины зубьев у их оснований. В серийно выпускаемых муфтах с не-
большими модулями этот эффект достигнут путем тангенциальной коррекции 
исходного контура при условии изготовления специального инструмента.  
3. Для индивидуально изготавливаемых крупногабаритных муфт близкий 
эффект достигается высотной коррекцией зубьев. В этом случае зубья втулки на-
резаются стандартными червячными фрезами, а зубья обоймы – долбяками. 
4. Разработан метод перешлифовки стандартного зуборезного долбяка 
по наружному конусу, который обеспечивает одновременную обработку дна 
впадины внутреннего зуба и обеих ее боковых поверхностей.  
5. Модификация геометрии зубчатых муфт обеспечивает повышение их 
нагрузочной способности на 25…30%.  
6. Дальнейшее повышение нагрузочной способности и ресурса может быть 
достигнуто термическим упрочнением поверхности зубьев путем индукционной за-
калки токами высокой частоты до твердости 45…50 HRC или ионного азотирования. 
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ЦИЛИНДРИЧЕСКАЯ ЗУБЧАТАЯ ПЕРЕДАЧА НОВИКОВА 
СО СНИЖЕННЫМ ОСЕВЫМ УСИЛИЕМ 
 
Рассмотрены новые передачи Новикова со спрямлёнными зубьями, у которых резко снижен 
(вплоть до нуля) осевой компонент усилий в зацеплении. Получены уравнения рабочих поверх-
ностей зубьев, действующих и контактных линий, линии зацепления. Новые передачи предна-
значены для использования в узлах, для которых существуют жёсткие ограничения в отношении 
величины и направления осевых усилий, а также осевого габарита конструкции, например, в ка-
честве бортовых редукторов семейства тракторов. 
 
Розглянуто нові передачі Новікова зі спрямленими зубцями, у яких різко знижено (аж до нуля) 
осеву компоненту зусиль у зачепленні. Отримані рівняння робочих поверхонь зубців, діючих і 
контактних ліній, лінії зачеплення. Нові передачі призначені для використання у вузлах, для яких 
існують жорсткі обмеження у відношенні величини и направлення осевих зусиль, а також осево-
го габариту конструкції, наприклад, у якості бортових редукторів сімейства тракторів. 
 
In article considered the new Novikov gearing with straightened teeth, which greatly reduced (down to ze-
ro) axial component of gearing. Are obtained equations of working surfaces of the teeth, active contact lines 
and the lines of action. The new gears designed for use in the nodes for which there are strict limits on the 
magnitude and direction of axial forces and axial dimension structures, such as hub gear drive of tractor. 
 
Зубчатые передачи Новикова получили широкое применение в промыш-
ленности благодаря высоким прочностным характеристикам. Для практиче-
ского применения синтез этих передач, как известно, построен на кинемати-
ческом принципе, при котором общей контактной точке в неподвижном про-
странстве придают равномерное движение по прямой (линии зацепления), па-
раллельной полюсной линии [1]. Рабочие поверхности зубьев колёс получа-
ются винтовыми, чем обеспечивается осевое перекрытие в зацеплении. Неиз-
менным при этом является возникновение осевого компонента передаваемого 
усилия. Если в конструктивном отношении проектируемый узел машины 
имеет ограничения в осевом направлении, то осевой компонент усилия может 
достигать существенной величины из-за необходимости обеспечить доста-
точную величину коэффициента осевого перекрытия за счёт увеличения угла 
наклона зуба. Это является объективным недостатком передач Новикова, т.к. 
создаёт неблагоприятные условия для нормальной работы опор, заставляя 
увеличивать их габарит и массу, что не всегда представляется возможным. 
Примером указанных узлов являются, в частности, бортовые передачи 
семейства тракторов, где используются исключительно прямозубые эволь-
вентные передачи, выход из строя которых обусловлен недостаточной кон-
тактной прочностью, присущей эвольвентным передачам вообще. Установка 
в этих узлах традиционных косозубых передач Новикова сдерживается кон-
струкцией подшипников, воспринимающих, в основном, только радиальные 
